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CAP.III°.5 – IMPIANTI DI POTENZA MECCANICA. 
 
§ III°.5.1 – CICLI MOTORI. 
 
Il fabbisogno di potenza meccanica è una costante nell'evoluzione 
storica dell'uomo che fino dagli albori della civiltà ha adoperato la 
propria forza muscolare e poi quella degli animali addomesticati per 
compiere lavoro. 
In seguito, con l'avvento delle prime macchine semplici è iniziato lo 
sfruttamento delle fonti dirette di energia meccanica presenti in natura, 
(eolica, idraulica). 
Poichè, tuttavia, tali fonti risultano aleatorie, non uniformemente 
distribuite e assai esigue nei confronti delle disponibilità di energia 
chimica presente nei combustibili, il vero sviluppo industriale è stato 
possibile solo quando, scoperte le leggi della termodinamica, si sono 
identificati i cicli a fluido per la conversione di energia termica in 
energia meccanica e/o elettrica, tornando in linea di principio, alle 
origini essendo gli organismi animali, dal punto di vista energetico, 
macchine termiche. 
I cicli motori sono ottimizzati all'ottenimento dei massimi valori del 
rendimento globale di conversione e del lavoro specifico del fluido 
motore. 
Il rendimento globale di conversione è il rapporto fra l'energia 
meccanica ottenuta e l'energia termica primaria sviluppata dalla 
reazione chimica di combustione di composti indicati quindi, come 
combustibili. 
Il suo massimo valore corrisponde quindi al più efficiente utilizzo delle 
fonti primarie e quindi al minimo costo di esercizio dell'impianto. 
Il lavoro specifico è il lavoro ottenibile dall'unità di massa di fluido 
motore circolante, per cui il suo massimo valore comporta in linea di 
principio, la massima economia di impianto, richiedendo la minima 
portata a parità di potenza meccanica richiesta. 
In caso di conflitto delle due esigenze e a meno di particolari interessi di 
politica energetica, i sistemi sono ottimizzati al minimo valore del costo 
specifico globale dell'energia prodotta.  
I cicli motori rivestono un'importanza basilare in tutto lo sviluppo 
tecnologico umano, ma mostrano purtroppo anche un risvolto negativo 
in termini di inquinamento e consumo di materie prime non 
rigenerabili. 
Il loro studio è pertanto essenziale anche in ogni analisi di sviluppo 
basato sull'utilizzo di fonti rinnovabili a basso impatto ambientale e a 
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tecniche di disinquinamento e riciclo di rifiuti e inquinanti da 
reimpiegare come materie prime. 
 
Conversione di energia termica. Cicli motori a fluido. 
 
La conversione convenzionale di energia termica si avvale dei cicli 
motore a fluido. 
Poiché per il I° Principio della Termodinamica in ogni percorso ciclico 
l’energia globale scambiata con l’esterno, (calore e lavoro), deve essere 
nulla, (Q + L = 0), in ognuno di due tratti in cui questo sia 
arbitrariamente suddiviso, (percorsi a e b), si ottiene:  
            (Qa + La) = (Qb + Lb). 
Scelti i due tratti tali che risulti: Qa > Qb, e quindi:  
Lb – La = Qa – Qb > 0, si ottiene un lavoro netto utile pari a: Lb – La, a 
spese di un utilizzo di energia termica Qa, (l’energia termica resa, Qb, 
appare in genere a temperature che la rendono inutilizzabile ovvero a 













Pertanto l’essenza di un ciclo motore a fluido, risulta una successione 
chiusa di trasformazioni termodinamiche di un fluido, ovvero ripetibili 
indefinitamente, in cui a spese di una cessione netta di energia termica, 
il bilancio di energia meccanica risulti positivo, ovvero in cui l'energia 
meccanica resa risulti maggiore dell'energia meccanica assorbita. 
 
Ciclo di Carnot 
 
Il ciclo di conversione termodinamicamente ottimale, prende il nome 
dallo scienziato francese che per primo ne formulò le caratteristiche, 
(Carnot). 
E' composto, (Fig.III°.5.1.1), da una compressione isoentropica del 
fluido, (12), da una cessione isoterma di calore, (23), da una espansione 
isoentropica, (34), e dalla cessione isoterma del calore di scarto 
all'ambiente, (41).  
Su un diagramma T – s, appare quindi un rettangolo. 
Dalla definizione di entropia: ds = dQ/T, si ha: dQ = Tds, per cui in 
ogni trasformazione l'area sottesa dalla curva rappresenta il calore 
scambiato: Q = ∫T(s)ds. 
Nel ciclo motore il calore ceduto al fluido a temperatura costante vale 
quindi: Qe = T1Ds, mentre quello ceduto all'ambiente: Qu = T2Ds, per 
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cui essendo per il I° Principio della Termodinamica, (conservazione 
dell'energia): Qe – Qu = L, si ottiene: L = (T1 – T2)Ds, da cui il 
rendimento di conversione:  
      h = L/Qe = (T1 – T2)Ds/T1Ds = 1 – T2/T1. 
Il risultato si ottiene direttamente anche dalla definizione del 1° 
Principio, (L = Qe – Qu), e dalla condizione di isoentropicità delle 
trasformazioni: Qe/T1 – Qu/T2 = 0, ovvero: Qu = Qe T2/T1, da cui: 
L = Qe – Qu = Qe(1 – T2/T1), condizione coincidente con la 
conservazione dell’exergia: Qe(1 – T2/T1) = L + Qu(1 – T2/T2) = L. 
Si conclude pertanto che le condizioni ottimali per un ciclo motore 
risultano la massima temperatura di picco e la minima temperatura di 
cessione del calore di scarto all'ambiente. 
Scostandosi dalla massima temperatura di picco, infatti, diminuisce sia 
l'area del rettangolo rappresentativo del lavoro ottenuto, (1234), che 
quello rappresentativo del calore ceduto, (A23C), ma in frazione minore. 
Indicando la diminuzione di area con Ae, il rendimento risulta: 
[(T1 – T2)Ds – Ae]/[T1Ds – Ae], minore di: 1 – T2/T1, ∀ T2, Ae. 
Ancora, scostandosi dalla minima temperatura del ciclo, (area Au), 
diminuisce l'area del rettangolo rappresentativo del lavoro ottenuto e 
aumenta quello rappresentativo del calore ceduto, a parità di calore 
speso da cui una diminuzione di rendimento. 
Circa le due isoentropiche, nella compressione, (12), uno spostamento  
verso destra, (2', entropia crescente), comporta un lavoro generato pari 
a: L = Qe – Qu = B2'3C – A14C, ovvero una diminuzione rispetto al 
caso ideale pari a: [A23C – A14C] – [B2'3C – A14C] = A22'B, mentre il 
calore da cedere si riduce della stessa quota, per cui si ha ancora 
diminuzione del rendimento globale di conversione. 
Infine uno scostamento dalla isoentropica in espansione, a parità di 
calore ceduto, (A23C), aumenta la quota di calore di scarto della 
quantità C44'D, con conseguente pari diminuzione di lavoro ottenuto e 
quindi riduzione del rendicmento di conversione. 
 
Realizzazione di un ciclo motore di Carnot. 
 
Un ciclo di conversione ideale, (Carnot), a vapore, (Fig.III°.5.1.1), può 
essere realizzato, (a meno di impraticabilità pratica), con due isoterme a 
temperatura di vaporizzazione, (T1), e di condensazione, (T2), ed 
espansione, (3 – 4), e compressione, (1 – 2), isoentropiche, nel campo 
bifase.  











































Il lavoro netto, risulta dalla differenza fra quello erogato nell’espansione 
meno quello speso nella compressione, essendo nullo lo scambio di 
lavoro durante le trasformazioni isoterme, che sono isobare, (L = ∫vdp = 
0). 
 
Un ciclo a gas di Carnot, (Fig.III°.5.1.1), è composto da una 
compressione isoentropica, (0 – 4), dalla pressione po, (temperatura 
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To), alla pressione pa, (T1), una isoterma, (4 – 1), a T1, con 
assorbimento della potenza termica Qe, una espansione isoentropica, 
(1 – 5), da p1 alla minima pressione del sistema, (pb), una cessione 
isoterma di potenza termica, (Qu), a To. 





























k(1, e pertanto il lavoro 




























































































































= cp(T5 – T1) = – cp(T4 – To), risultano, (a meno del segno), gli stessi, 
con risultante nulla. 
In tal caso, tuttavia, durante le trasformazioni isoterme, si ha variazione 
di pressione e quindi scambio di lavoro. 
Risultando le trasformazioni isoterme, isoentalpiche, (dh = cpdT), nella 
fase di riscaldamento, si ha: DH = Qe + Lr = 0, ovvero il lavoro reso, (in 
valore assoluto), vale:  
Lr = Qe = ∫4
1vdp = p4v4ln(pa/p1) = RT1ln(pa/p1),  
mentre nella fase di raffreddamento, (DH = Qu + Lf = 0):  
Lf  = Qu  = ∫5
o
vdp = p5v5ln(po/pb) = RToln(po/pb), con lavoro 
netto: L = Qe – Qu = R(T1 – To)ln(po/pb) = R(T1 – To)ln(pa/p1), 
essendo: pa/p1 = po/pb, e rendimento: 

















Mantenendo il gas alla massima temperatura del ciclo durante 
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l’espansione, rimane massimo il volume specifico e quindi massimo il 
lavoro erogato, mentre mantenendo alla minima temperatura del ciclo il 
gas durante la compressione, rimane minimo il volume specifico e 
quindi minimo il lavoro speso. 
Nel diagramma T – s, il lavoro erogato appare anche come area 
compresa nel ciclo stesso: L = Qe – Qu = (T1 – To)Ds. 












































































cp , da cui: 
  
! 
Ds = R ln
pa
p1
, e quindi:  
  
! 
Qe = Lr = T1Ds = RT1 ln
pa
p1
;   
  
! 




L = Lr – Lf = Qe – Qu = (T1 – To)Ds = R(T1 – To)ln(pa/p1). 
  
! 





Conversione diretta di energia chimica. 
 
Ogni reazione chimica comporta un riassestamento delle strutture 
atomiche che vi partecipano e qualora i composti risultanti mostrino 
una maggiore energia di legame rispetto a quelli di partenza, la 
differenza appare come energia cinetica disordinata distribuita fra tutte 
le molecole prodotte, (calore), che in parte può apparire in forma di 
lavoro. 
Un reattore che impieghi energia chimica, risulta un sistema nel quale 
due o più sostanze in ingresso, (reagenti), subiscono reazioni chimiche, 
(trasformandosi in prodotti in uscita), con liberazione, (o assorbimento), 
di energia termica, (Q), e lavoro meccanico, (L). 
Il bilancio energetico globale risulta, (Fig.III°.5.1.2):  
H1 = H2 + Q + L, con H1, H2 entalpie di formazione dei reagenti e dei 
prodotti rispettivamente.  
L’energia necessaria alla scissione della molecola di un composto nei 
suoi componenti elementari, coincide con l’energia che si libera nella 
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formazione della molecola stessa per nascita di energie di legame, 
indicata come entalpia di formazione. 
 
 









In una reazione chimica, pensando il fenomeno come una preventiva 
separazione dei reagenti e sucessiva combinazione nei prodotti, la 
scissione richiede l’entalpia di formazione dei reagenti, mentre la 
combinazione libera l’entalpia di formazione dei prodotti e pertanto il 
riarrangiamento libera o assorbe la differenza fra le energie di legame, 
ovvero delle entalpie di formazione come variazione globale delle energie 
di legame. 
Si ottiene dunque: H1 – H2 = DH  = Q + L. 
In caso di trasformazioni ideali e di sistema a temperatura uniforme, 
(T), le trasformazioni con generazione di lavoro risultano isoentropiche, 
mentre il calore scambiato risulta: Q = T(S1 – S2) = T DS, con S1, S2, 
entropia globale dei reagenti e dei prodotti, rispettivamente.  
Si ottiene quindi:  H1 – H2 = – TS2 + TS1 + L,  
da cui: L = (H1 – TS1) – (H2 – TS2) = (DH – T DS), ovvero decrescente 
con la temperatura e con valore massimo relativo alle condizioni 
ambiente di riferimento, (T = To). 
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Tuttavia qualora la temperatura di esercizio risulti maggiore di quella 
minima disponibile, (ambiente): T > To, risulta ottenibile una ulteriore 
quota di energia meccanica utilizzando l'energia termica di scarto: TDS, 
in un ciclo motore ideale, ottenendo una quota di lavoro pari a:  
T DS(1 – To/T), per un totale:  
L = (H1–TS1) – (H2 – TS2) + TDS(1–To/T) = (H1–ToS1) – (H2–ToS2), 
con massimo utilizzo delle potenzialità di conversione dell'energia 
chimica disponibile. 
 
Il lavoro globale ottenuto dal sistema risulta di conseguenza 
indipendente dalla temperatura di esercizio e pari al suo valore 
massimo, mentre per reazioni reali, a meno di specifici livelli termici 
richiesti dai cicli, mediando fra le opposte esigenze di temperatura nella 
conversione chimica e nell'utilizzo della potenza termica di scarto, si 
ottiene un valore di temperatura di massimo lavoro globale.  
 
Definita la grandezza exergia, (che essendo funzione di variabili di stato 
risulta pure una funzione di stato): E = H – To S, si ottiene:  
L = E1 – E2 = DE, con E1, E2 exergia globale dei reagenti e dei 
prodotti, rispettivamente. 
L'exergia assume, quindi, il significato fisico di frazione del contenuto 
energetico totale, (entalpia), di un fluido, convertibile in lavoro 
meccanico e la variazione di exergia corrisponde pertanto al massimo 
lavoro ottenibile dalla reazione chimica. 
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Su un diagramma h – s, (Fig.III°.5.1.3), per ogni generico stato fisico 
di un fluido, (1), si ha: (1 – 3) = (h1 – h3) = (h1 – ho);   

































pertanto l'angolo di inclinazione, (a), della tangente, (0 – 2), alla isobara 
nel punto 0, vale: a = arctgTo e poichè risulta: (0 – 3) = (s1 – so), si 
ottiene: (2 – 3) = (s1 –  so) tga = (s1 – so)To. 
Pertanto, per la valutazione grafica dell'exergia specifica di un fluido, 
(e), in un generico stato fisico, mandata la tangente alla isobara alla 
temperatura di riferimento, (To), il segmento intercettato sulla 
isoentropica: s = s1, risulta: (1– 2) = (1 – 3) – (2 – 3) =  
= (h1 – ho) – To(s1 – so) = (h1 – To s1) – (ho – To so) = e1 – eo. 

















con: DH salto entalpico fra prodotti e reagenti nelle condizioni di 
reazione e DHo entalpia di riferimento per la reazione, ovvero entalpia 
di reazione relativa a reagenti allo stato puro e a pressione e 
temperatura di riferimento, (po, To). 











Qualora invece si abbia: S1 < S2, (la reazione richiede calore), si ottiene 
una variazione di exergia maggiore della corrispondente variazione di 
entalpia. Tuttavia poichè il calore necessario alla reazione deriva 
necessariamente, (a meno di sorgenti esterne da computarsi nel calcolo 





(DH " Q) + To DS
DHo
= 1,  
non essendovi cessione di calore all'esterno.  
In tal caso il sistema, oltre all'energia chimica dei reagenti, è quindi in 
grado di convertire in lavoro utile energia termica assorbita 
dall'ambiente con rendimento ideale praticamente unitario: 




DH + To DS
DHo + Q
=
DH + To DS
DHo + TDS
= 1,  
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DH + To DS
DHo
. 
Il risultato valido per la conversione chimica diretta, necessariamente 
deve coincidere con quello relativo a un ciclo a fluido motore ideale. 
Tuttavia, affinchè il ciclo risulti ideale, per l'utilizzo di tutto il potenziale 
elettrochimico disponibile, non devono essere presenti fenomeni non 
isoentropici, come l'eventuale trasferimento di energia termica dalla 
temperatura originaria di generazione a una inferiore di picco del ciclo 
a fluido, circostanza che in caso del ciclo termodinamico si ha solo se la 
temperatura di picco del ciclo coincide con quella di combustione. 
Detta, pertanto, Tc la temperatura di combustione, il calore ceduto al 
ciclo, (Q1), è pari a quello generato dalla reazione chimica di 





, mentre il 
calore ceduto all'ambiente, (Q2), vale: Q2 = To DS. 
Il rendimento del ciclo motore ideale vale, pertanto: 

















Nei cicli reali la temperatura di picco del fluido motore risulta limitata, 
oltre che dalla natura delle reazioni impiegate, da considerazioni di 
tecnologia dei materiali, mentre la temperatura di cessione del calore di 
scarto dipende, oltre che dal tipo di trasformazione dei fluidi, dalla 
minima temperatura degli agenti ambientali incaricati di smaltire il 
suddetto calore. 
 
Per trasformazioni reali, quindi, il rendimento di conversione dei cicli 
motori è penalizzato, per motivi tecnologici, dalla minore temperatura 
di picco del ciclo rispetto a quella teorica di combustione, (temperatura 
di fiamma a rapporto stechiometrico 2.190 K per metano e 2.400 K per 
idrogeno), mentre nel sistema teorico di conversione elettrochimica, non 
essendo richiesta una trasformazione intermedia di energia chimica in 
energia termica, non si hanno esigenze di alte temperature e anzi, il 
rendimento della sola sezione chimica diretta, risulta massimo per 
funzionamento a temperatura ambiente. 
 
La conversione elettrochimica diretta reale inoltre, presenta minori 
irreversibilità dovute sia alla diminuzione della differenza dei potenziali 
elettrochimici dei reagenti e dei prodotti, (proporzionale all'aumento di 
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entropia), che alla riduzione dei gradienti termici dovuta alla 
progressiva diminuzione dell'energia contenuta nei prodotti di reazione 
per sottrazione di energia elettrica nel corso della trasformazione.  
L’exergia nominale è riferita a uno stato termodinamico standard, 
fissato dal valore standard di due, (regola delle fasi), funzioni di stato, 
(tipicamente pressione e temperatura). 
In realtà nelle valutazioni energetiche per la determinazione dell’exergia 
di ogni elemento o composto, reagente e prodotto, la pressione da 
considerare è quella parziale, che dipende dalla presenza di altre 
sostanze e quindi in genere non coincide con quella totale e che, anche 
in caso di reazioni chimiche isobare, varia. 
Riferendo le grandezze alla kg mole di sostanza, per trasformazioni 
isoterme si ha: dL = de = dh – Tods = vdp, ovvero: de = RoTodp/p, 
(l’exergia, come ogni altra funzione di stato, non varia se lo stato fisico 
resta immutato, ovvero per temperatura e pressione costanti). 
Si ottiene quindi: e = eo + ∫po
p RoTodp/p = eo + RoTo ln (p/po). 
Rispetto all’exergia nominale, (eo), riferita alla pressione standard, (po), 
pertanto, l'exergia specifica reale, (alla pressione parziale, p), differisce 
della quantità:  ∫po
p RoTodp/p = RoToln(p/po). 
Per una reazione chimica esprimibile in generale come:  
         n1A + n2B  n3C + n4D,  
fra prodotti gassosi, assimilabili per comportamento a gas perfetti, 
(pressioni proporzionali alle rispettive frazioni molari), l'exergia dei 




















' ,  





















Si ottiene quindi:  
DE = ER – EP = (n1eoA + n2eoB) – (n3eoC + n4eoD) + 
  
! 































































































Il rendimento ideale per ossidazione di idrogeno e carbonio, (i 
costituenti principali di tutti i combustibili), risulta:  
H2+1/2O2  H2O, ovvero: n1 = 1; n2 = 1/2; n3 = 1; n4 = 0, da cui: 




DEo + RoTo ln 0,3849
DHo
. 
Essendo: DHo = 286 106 J/kg mole; DEo = 228 106 J/kg mole,  
Ro = 8314,3 J/kg mole/K, si ottiene, (assumendo: DEo,T ~ DEo): 
hi = 78,89%, a fronte di un rendimento ideale di conversione, hc, 
(Carnot), con temperatura di picco: T = 873 K, pari a: hc = 65, 64%. 
Per l'ossidazione del carbonio: C + O2  CO2, risulta:   




DEo + RoT ln 0,25
DHo
. 
Essendo: DHo ~ DEo = 394 106 J/kg mole, (DS ~ 0), si ottiene, 
(assumendo: DEo,T ~  DEo): hi = 99,12%, a fronte di un rendimento 
ideale di conversione con temperatura di picco: T = 1273 K, pari a:  
hc = 76, 43%. 
I rendimenti di conversione termodinamica risultano, cioè, penalizzati 
rispetto a quelli elettrochimici, (in cui viene utilizzato tutto il potenziale 
elettrochimico disponibile), ogniqualvolta la temperatura di picco del 
ciclo motore risulta minore di quella massima di combustione. 
 
§ III°.5.2 – GENERAZIONE DI ENERGIA MECCANICA. 
 
Il principio di base di ogni ciclo motore consiste nell'ottenere a spese di 
energia meccanica, (in macchine operatrici), e termica, (in scambiatori 
di calore), un fluido dotato di caratteristiche potenziali in grado di 
erogare energia meccanica espandendosi, (in macchine motrici).  
Qualunque ciclo motore tuttavia, richiede anche una cessione di calore 
di scarto all'esterno, per cui il lavoro netto ottenuto, (erogato dal fluido 
meno quello ceduto al fluido), non è pari al calore speso, ma il ciclo 
risulta solo una parziale conversione dell'energia termica impiegata in 
energia meccanica, (Fig.III°.5.2.1). 




























































1 – 2 resa di energia meccanica: (h1 – h2) 
2 – 3 cessione di energia termica: (h2– h3)
3 – 4 spesa di energia meccanica: (h4 – h3)




Ogni ciclo motore consiste quindi in quattro trasformazioni di base: 
– cessione di energia meccanica al fluido, (compressione); 
– cessione di energia termica al fluido in caldaia, o camera di 
 combustione; 
– erogazione di energia meccanica da parte del fluido, (espansione  in 
 turbina o in manovellismi di spinta); 
– emissione di energia termica di scarto dal fluido all'ambiente. 
L'equazione energetica di una macchina motrice od operatrice, mostra 
che il lavoro ottenuto o speso, è proporzionale, (a meno dei rendimenti), 
al salto entalpico del fluido attraverso la macchina. 
Pertanto per ottenere un ciclo motore, nella successione di 
trasformazioni termodinamiche, occorre che la fase di resa di energia 
meccanica, (espansione), comporti un salto entalpico maggiore di quello 
relativo alla fase di cessione di energia meccanica, (compressione). 
Il fluido impiegato come motore può subire o meno cambiamenti di fase 
durante il ciclo di conversione. 
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Nel caso di cicli con cambiamento di fase, (vapore), essendo l'energia di 
compressione di un liquido, trascurabile rispetto a quella relativa a un 
aeriforme, il fluido viene fatto espandere in turbina allo stato di vapore, 
condensato cedendo il calore di scarto all'ambiente, quindi compresso 
nello stato liquido e infine riscaldato fino alla saturazione, vaporizzato e 
surriscaldato in caldaia, chiudendo il ciclo, (rinunciando a fluidi 
sufficientemente privi di sali e impurità, nelle antiche motrici il vapore a 
bassa pressione dopo l'espansione veniva espulso con prelievo di acqua 
di reintegro dall'esterno). 
 
Pertanto un ciclo a vapore, pur con apparecchiature a rendimento 
limitato ed eventuale rilevante spesa di energia termica, (ovvero con 
basso rendimento globale di conversione), comporta sempre un bilancio 
positivo di energia meccanica resa, (da cui il contributo di energia 
meccanica spesa, valutato globalmente insieme alle altre 
apparecchiature di servizio, in termini di rendimento ausiliari), 
risultando per questo, il ciclo motore storicamente adottato per primo.  













cp , da cui un salto entalpico: 
  
! 
(T1 " T2) = (T4 " T3)e
Ds
cp , crescente con l'entropia del fluido, ovvero con 
il riscaldamento del fluido stesso e quindi con lavoro ottenibile 





















































































































































crescenti con la temperatura.  
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Il ciclo a gas più semplice quindi,  consiste in una compressione di gas 
alla minima temperatura disponibile, un riscaldamento in camera di 
combustione, una espansione in turbina e un raffreddamento in 
scambiatori di calore, (in caso di aria o altro gas a perdere, con 
espulsione diretta del gas dopo l'espansione e aspirazione di aria 
dall'esterno). 
Per i cicli a gas nessuno dei contributi di scambio di energia meccanica 
essendo spesi od ottenuti su o da aeriformi, risulta trascurabile, 
richiedendo la valutazione del contributo netto. 
L'energia meccanica netta, dal valore positivo per trasformazioni 
isoentropiche, al diminuire dei rendimenti delle macchine, diminuisce 
fino a valori che riducendo progressivamente il lavoro specifico 
ottenuto, (energia ottenuta per unità di massa di fluido motore), 
richiedono dimensioni crescenti per unità di potenza, rendendo 
antieconomiche le apparecchiature necessarie, (fino a non raggiungere 
il sostentamento), da cui il ritardo verificatosi storicamente rispetto agli 
schemi a vapore, finchè la tecnologia non ha reso disponibili 
apparecchiature a sufficiente efficienza. 
 
§ III°.5.3 – IMPIANTI MOTORI A VAPORE.  
      CICLO TERMODINAMICO. 
 
Nei cicli a vapor d'acqua, lo smaltimento della potenza termica di 
scarto, (condensazione), avviene a temperatura costante e al minimo 
valore del sistema, compatibile con la temperatura del fluido di 
refrigerazione, (generalmente acqua), ovvero nelle condizioni 
termodinamiche ottimali. 
Lo stato fisico del vapore in uscita dal generatore e ingresso in turbina, 
è invece, fissato solo da limitazioni tecnologiche. 
Poiché per l’inifluenza del lavoro di compressione della condensa, il 
massimo lavoro specifico corrisponde al massimo salto entalpico in 
turbina, per ottenerne alti valori in cicli a elevato rendimento, è 
necessario raggiungere pressioni nel generatore superiori al centinaio 
di bar, (po = 160 ÷ 180 bar), con conseguente elevata sollecitazione di 
tutte le sezioni dell'impianto, mentre lo scambio termico avviene in corpi 
a superficie, ovvero attraverso pareti solide, per cui anche se le turbine 
risultano alimentate da un vapore non corrosivo, (acqua), le attuali 
temperature di picco, risultano non superiori a 800 ÷ 900 K e non 
economicamente aumentabili, ovvero con una maturità tecnico–
economica a livelli di rendimento globale di conversione su valori del 40 
÷ 42%, (con cicli ipercritici e numero di spillamenti fino a 12 e 
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temperatura dell'acqua di alimento oltre i 300 °C, si giunge a valori di 
circa il 50%). 
 
Per incrementare la temperatura media di cessione calore, viene inserita 
una sezione di risurriscaldamento del vapore, ovvero un ritorno in 
caldaia della portata di vapore dopo una espansione parziale in 
turbina, fino a riportarsi alle condizioni di picco. 
Per innalzare la temperatura di inizio riscaldamento in caldaia viene 
inserita una sezione di rigenerazione, composta da uno o più 
scambiatori di calore che preriscaldano la condensa a spese del calore 
di condensazione di portate di vapore, spillate dopo una parziale 
espansione in turbina. 
In caso di risurriscaldamento, il contemporaneo aumento della potenza 
meccanica generata e del consumo di combustibile, non permette una 
valutazione diretta della variazione del rendimento che può invece, 
essere riconosciuto come qualitativamente incrementato considerando 
che a parità di temperatura di cessione del calore di scarto, risulta 
incrementata la temperatura media di cessione di calore al fluido, 
mentre la rigenerazione, con contemporanea riduzione di potenza 
elettrica e del consumo di combustibile, comporta un aumento di 
rendimento in quanto nel ciclo globale si ha un aumento della 
temperatura media di cessione di calore al fluido di lavoro a parità di 
temperatura di cessione del calore di scarto. 
Dal punto di vista energetico le condizioni ottimali di rigenerazione 
corrispondono al riscaldamento isoentropico dell'acqua di alimento fino 
alla temperatura di saturazione alla pressione po, (To), ottenibile, 
(teoricamente), o tramite scambio termico col vapore in espansione in 
turbina, o sottraendo vapore anzichè potenza termica alla portata di 
vapore in espansione in turbina, in maniera continua a evitare 
irreversibilità nello scambio termico. 
In pratica la sezione di rigenerazione è composta da un numero finito di 
scambiatori di calore rigenerativi che preriscaldano la condensa a spese 
del calore di condensazione di altrettante portate di vapore spillate 
dopo una parziale espansione in turbina. 
Fissata la potenza utile P e il ciclo termodinamico, (pressioni e 
temperature estreme del ciclo e numero, n, di spillamenti di vapore con 
le relative pressioni pi e quindi temperature Ti di condensazione, 
(Fig.III.5.3.1), si ottiene per il dimensionamento, un sistema di (n+1) 
equazioni nelle (n+1) portate incognite G e gi,     (i = 1, 2,... n).  
La potenza utile totale risulta, infatti: 
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! 
P = G (ho " h # o ) + (h1 " ha)[ ] " gi
i=1
n
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avendo indicato con: ht = hihmheha, il prodotto dei rendimenti: hi, (di 
espansione rispetto all'isoentropica), hm, (meccanico), he, (elettrico), 
ha, (relativo agli ausiliari), mentre il bilancio energetico agli n 
spillamenti risulta: 
gi(hi'–clTi)+(g1+g2+... gi–1)cl(Ti–1– Ti) = G[(Ti–DTi) – (Ti+1– DTi+1)], 
(i = 1, 2,... n). 
  
Il valore dei salti DTi, dipende dall’efficienza degli scambiatori di 
rigenerazione. In ogni esimo spillamento, infatti, il salto termico in 
entrata risulta pari a: (Ti – Ti–1) + DTi–1, mentre in uscita (DTi), 
risulta quello in ingresso meno il salto reale, pari a quello in ingresso 
per l’efficienza del condensatore, [is(i–1)], da cui:  
     DTi = [(Ti – Ti–1) + DTi–1][1 – is(i–1)] =  
        = (Ti – Ti–1][1 – is(i–1)] + DTi–1][1 – is(i–1)]. 
Nei bilanci agli scambiatori rigenerativi, si ha quindi:  
   (Ti – DTi) – (Ti–1 – DTi–1) = [(Ti – Ti–1) + DTi–1] is(i–1), 
a partire dal primo in cui risultando: DT1 = 0, si ha: 
DT2 = (T2 – T1)(1 – is1), e successivamente per tutti gli stadi. 




cl (T1 " Ta)





scambiatori rigenerativi a miscela: DTi = 0), in caso di salti termici 
costanti fra le temperature di condensazione di due spillamenti contigui 
si ottiene: (Ti – Ti–1) = (1/n)R(Tso – Ta), da cui per salti: DTi ed 









(per indice che tende all’unità il salto termico DT tende a zero 
coerentemente con la superficie di scambio che tende a infinito, mentre 
per indice che tende a zero, con superficie nulla, tende a infinito, in 
quanto risulterebbe: DT = (1/n)R(Tso – Ta) + DT). 
 
In ogni stadio di rigenerazione, al variare del grado di rigenerazione, 
(R), ovvero del numero di spillamenti, varia la potenza termica teorica 
unitaria di spillamento e il salto termico a disposizione.  
La potenza totale di rigenerazione risulta pari al quella relativa alla 
rigenerazione totale: Gcl(Tso–Ta), per il relativo grado: RGcl(Tso–Ta], 
con potenza di spillamento: (1/n)RGcl(Tso – Ta]. 
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Il salto termico logaritmico medio in funzione dell’efficienza per un 








































da cui la relazione fra il parametro di dimensionamento, (superficie di 
scambio), ed efficienza: 





















ovvero:   
! 





La portata di combustibile, (Gc), indicando con: ki e hg, il potere 
calorifico inferiore del combustibile e il rendimento del generatore di 
calore, risulta: 




G ho " cl (T1 " DT1)[ ] + (G " g1)(h1 " ho")
kihg
,  
e la portata d'acqua al condensatore, (Ga), indicandone con: Te e Tu, la 
temperatura di ingresso e uscita, rispettivamente: 




















cl (Tu " Te)
= 








cl (Tu # Te)
.  
Il lavoro specifico del fluido motore, (L), e il rendimento globale del ciclo  
(h), risultano, quindi: 









= (ho " h # o ) + (h1 " ha)[ ] " giG
i=1
n

















(ho " h # o ) + (h1 " ha)[ ] " giG
i=1
n
$ (hi " ha)
ho " cl (T1 " DT1)[ ] + (1 " g1G )(h1 " ho")
hthg. 
Supposto costante il calore latente di condensazione r al variare della 
pressione, fissato il numero di spillamenti, (n), il grado ottimo di 
rigenerazione vale: R = n/(n + 1), da cui: 
  
! 




mentre la distribuzione ottimale dei gradini entalpici di spillamento, 
(Dhi), corrisponde alla suddivisione in eguali intervalli del salto 




cl (T1 " Ta)
n
=
cl (Tso " Ta)
n + 1
. 
Il numero ottimale di spillamenti, (R = 1), tende dunque all'infinito, ma 
con elevata pendenza ottenendosi circa il 90% della rigenerazione per  
n = 10.  
Tali valori non appaiono, quindi, vantaggiosamente superabili dal 
punto di vista economico. 

























cl (Tso " Ta)
r
+ 1




con ho rendimento in assenza di rigenerazione. 
Gli scambiatori a miscela risultano più ingombranti, pesanti e 
richiedono ognuno una pompa di estrazione. Si impiegano, quindi, 
scambiatori a superficie con, in genere, un solo scambiatore a miscela 
con funzione di degasatore per lo spurgo dei gas incondensabili.  
In ogni scambiatore risulta pertanto, un salto termico, (DTi), fra la 
temperatura di condensazione della portata di spillamento e quella 
finale del liquido rigenerato, funzione della superficie di scambio dello 
scambiatore stesso. 
 
§ III°.5.4 – COSTO DELL'ENERGIA ELETTRICA PRODOTTA. 
 
Il valore attuale netto dell'investimento risulta: 



















( I(n), da cui per:  

















, con rendimento: 
  
! 









' , e costo impianto pari allo schema estraneo alla 
sezione di rigenerazione, (Io), e delle apparecchiature di spillamento, 
[Is(n)]: I(n) = Io(n) + nIs(n). 
Al variare del numero di spillamenti varia il grado di rigenerazione 
ottimale e il rendimento globale dell’impianto e quindi a parità di 
potenza utile, la portata totale circolante e conseguentemente il costo 
dell'impianto estraneo alla sezione di rigenerazione. 
Supposto che a parità di potenza utile, la portata totale circolante, 
[G(n)], e conseguentemente la portata di acqua di refrigerazione, sia 






ht (ho " h # o ) + (h1 " ha)[ ]
, per il rapporto fra il 
rendimento in assenza e presenza di rigenerazione, si ottiene:  



















e supposto che il costo impianto estraneo alla sezione di rigenerazione, 
(Io), sia proporzionale alle dimensioni e quindi alla portata globale 



















In ogni stadio di rigenerazione, al variare del grado di rigenerazione, 
ovvero del numero di spillamenti, varia la potenza termica teorica 
unitaria di spillamento e il salto termico a disposizione.  
Per grado di rigenerazione ottimale: R = n/(n +1), la potenza totale di 
rigenerazione risulta pari al quella relativa alla rigenerazione totale, per 
il relativo grado: 
  
! 
Gcl (Tso " Ta)
n
n + 1
, con potenza di spillamento:  










Gcl (Tso " Ta)
n + 1
, 
mentre i salti parziali ai condensatori: 
  
! 
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Il salto iniziale vale dunque:  
















mentre il salto termico logaritmico medio in funzione dell’efficienza per 









































Il rapporto potenza di spillamento/salto termico logaritmico medio, 








, a meno della dipendenza della portata 
globale, [G(n)]. 













































Si ottiene quindi:  




































































































ottimizzabile, in generale, dall'analisi numerica della funzione per valori 
interi della variabile, o analiticamente con valore ottimo economico del 
numero di spillamenti, radice delle relazioni: 


















































(k + 1)n2 + 2(k + 1)n + 1
(k + 1)n + 1[ ]2
= 0, 
con equazione risolvente: 
  
! 





























nec = "1 ±
(k + a)
(k + 1)























































, e si ottengono quindi i medesimi risultati 
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per sostituzione del parametro salto termico logaritmico medio. 
 
Per una soluzione di prima approssimazione, (supposto noto a priori il 
numero approssimativo di spillamenti), considerando costanti i costi:  
Io e Is, si ottiene: 

















( Io + nIs( ); 



























Posto: dVAN(n)/dn = 0,  ovvero: dck(n)/dn = 0, (o dall'analisi numerica 
delle funzioni per valori interi della variabile), si ottiene, pertanto, il 
valore ottimo economico del numero di spillamenti, (nec):  

















con diminuzione del numero economico di spillamenti in quanto non 
comprensiva del vantaggio economico sui costi impianto: I(n), Is(n). 
 
La condizione limite di convenienza economica al ciclo a spillamenti di 

















Il costo capitale economico, (Iec), il rendimento di ottimizzazione 









































































Per cicli a vapore di grande potenza, l’ottimizzazione è praticamente 
definitiva con rigenerazione a 6 ÷ 8 spillamenti, (a superficie tranne 
uno a miscela con funzioni di degasatore), e uno stadio di 
risurriscaldamento del vapore, dopo il primo spillamento, ancora fino 
alla temperatura di picco. 
A ottimizzazione economica effettuata, risultando noto il valore del 
numero di spillamenti previsto per gli impianti di potenza, il costo 
globale di investimento può essere espresso con la relazione: I = qP, per 
ogni taglia di impianto. 
Il costo specifico dell'energia prodotta risulta, quindi: 



















§ III°.5.5 – IMPIANTI MOTORI A GAS. 
 
Gli impianti motori a gas raggiungono minori rendimenti globali di 
conversione, (e quindi maggiori oneri di esercizio), rispetto agli impianti 
a vapore, ma minori oneri di investimento, che li rende economicamente 
vantaggiosi ai bassi fattori di carico. 
In schemi che prevedono l'introduzione di una sezione di recupero di 
parte della potenza termica contenuta nei fumi allo scarico dalla 
turbina per preriscaldare l’aria compressa prima dell’ingresso in 
camera di combustione, si ottengono maggiori rendimenti e qundi 
minori oneri di esercizio, mentre il costo impianto è gravato dagli oneri 
di installazione e manutenzione del sistema di recupero. 
 
Impianti di turbina a gas senza recupero. Ciclo termodinamico. 
 
Per cicli a gas il lavoro di espansione e di compressione essendo 
entrambi relativi ad aereiformi, risultano termini paragonabili per cui la 
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potenza netta non risulta proporzionale al salto entalpico in turbina, 
ma può presentare massimi funzionali al variare dei parametri del ciclo. 
 
 












Indicando con t il rapporto, (costante), delle temperature lungo una 




























cp , (supponendo un valore costante del calore 
specifico al variare della pressione), risulta:   
! 
(T1 " T2) = (T3 " To)e
Ds
cp , 
ovvero che il salto termico lungo le isoentropiche è esponenzialmente 
crescente all'aumentare dell'entropia e poichè per i fluidi monofase è 
applicabile la relazione entalpica: dh = cpdT, lo stesso vale per il salto 
entalpico, da cui la possibilità di realizzare cicli motori: 1 – 2 – 0 – 3, 
risultando l'energia ceduta nell'espansione, (1–2), superiore del fattore: 
exp(Ds/cp), rispetto a quella richiesta per la compressione, (0 – 3), a 
meno dei rendimenti. 
Per cicli motori a gas identificata la temperatura e pressione ambiente, 
(di aspirazione), risulta fissato il punto 0, (To, po, so), mentre per 
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limitazioni tecnologiche risulta fissata la temperatura massima del 
ciclo, (T1). 
L'unica variabile, in funzione della quale valutare le prestazioni del 
ciclo, risulta quindi la pressione massima, ovvero il rapporto: 




















Tale rapporto risulta variabile fra: 1 ≤ t ≤ T1/To, ovvero fra il ciclo 
limite degenere a pressioni sovrapposte, (po = p1), e il ciclo limite 
degenere con espansione e compressione sovrapposte, (T3 = T1;  

















Per un ciclo motore reale, (Fig.III°.5.5.2), il lavoro specifico di 
espansione vale: cp(T1 – T2)hiehme, avendo indicato con: 
          
! 
hie =
cp(T1 " T # 2 )
cp(T1 " T2)
=
T1 " T # 2 
T1 " T2
  
e hme i rendimenti rispetto all'isoentropica e meccanico di espansione, 






cp(T # 3 " To)
=
T3 " To
T # 3 " To
 e hmc rendimenti isoentropico  e 
meccanico di compressione. 
Il lavoro netto, (L), risulta, quindi:  
 L = cp(T1 – T2)hiehme – cp(T3 – To)/hichmc = 
  
! 
















































La potenza termica spesa nella camera di combustione, (q), vale: 
q = cp(T1 – T3')/hb, con: hb rendimento della camera di combustione. 
Essendo: hic = (T3 – To)/(T3' – To), si ottiene:  
     T3' = To + (T3 – To)/hic,  



























































Il rendimento globale del ciclo, (h), risulta quindi:  





























In caso ideale, (hb = hie = hme = hic = hmc = 1), si ha: 
  
! 

























Nel campo dei valori significativi del rapporto t, (1 < t < T1/To), il 
lavoro si annulla per: t = 1, (ciclo degenere a pressioni coincidenti), e 
per: t = (T1/To), ovvero qualora il lavoro di compressione eguagli 
quello di espansione, (ciclo degenere con espansione e compresione 
coincidenti: Ds = 0, q = 0). 






, cui corrisponde un lavoro specifico massimo: 









T1 " To( )2
T1 " T1To
. 
E' immediato verificare che la condizione di massimo lavoro coincide 
con la: T3 = T2. Le temperature di fine compressione ed espansione 
risultano infatti la media geometrica degli estremi: 
     
  
! 










= T1To . 
Il ciclo, (fissate le temperature estreme To e T1), può essere descritto 
anche in funzione del salto entropico Ds. 
In tal caso il lavoro risulta: 
     
  
! 
































nullo per: Ds = 0, (ciclo degenere con espansione e compresione 





cp , da cui: 
  
! 
Ds = cp ln
T1
To
, e quindi: L(Ds) = 0.  
Fra i due zeri il lavoro specifico presenta un solo estremante di 
massimo che posto: dL(Ds)/dDs = 0, si ottiene per: 
           
  
! 

















To = T1To . 













annulla per t = 1, (l = 0; q ≠ 0), mentre essendo la sua derivata pari a: 
dh(t)/dt = 1/t2, la funzione risulta monotona crescente, ovvero 
massima per: t = T1/To, nel qual caso tende a zero sia il lavoro 
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essendo il ciclo degenere tendente a quello di Carnot. 
Si conclude che al variare del parametro t fra gli estremi: 1 < t < T1/To 
mentre il lavoro passa fra due zeri e un massimo, il rendimento cresce 
da zero al valore di Carnot. 
 
In caso reale, (fra i valori significativi del rapporto t, (1 < t < T1/To), il 
lavoro si annulla ancora per: t = 1, (pressioni coincidenti), e quando il 
lavoro di compressione eguaglia quello di espansione: 
           t = (T1/To)hiehmehichmc.  








Il lavoro specifico massimo risulta: 

















In tali condizioni di massimo lavoro specifico si ottiene: 






;   
! 







, con quindi diminuzione del rapporto 
di pressioni del ciclo. 
Il rendimento in condizioni di massimo lavoro specifico, risulta: 
    
  
! 































La potenza termica si annulla per: 
  
! 









( , valore privo di 
significato fisico in quanto posto oltre il valore di annullamento del 
lavoro, in cui cioè la temperatura di fine compressione equaglia quella 
massima del ciclo: T3' = T1.  
Per: t = (T1/To)hiehmehichmc, (l = 0), infatti è immediato verificare 
che la potenza termica ha segno positivo.  
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Circa il rendimento, quindi, al crescere del rapporto t, si giunge alla 
condizione di lavoro nullo, prima dell'annullamento della potenza 
termica ceduta, per cui il rendimento presenta due zeri, fra i quali 
posto: dh(t)/dt = 0, si ottiene il valore t(hmax), di massimo rendimento 
complessivo. 





































( = 0, 
che in pratica porge valori prossimi a quelli di massimo lavoro specifico. 
 
Quantitativamente per valori: T1 = 1200 K; To = 300 K;  
hic = hie = 0,85; hmc = hme= 0,95; hb = 0,9, l’intervallo di valori 
significativi dei parametri: 1 < t < (T1/To)hiehmehichmc, risulta: 
1 < t < 2,6, da cui: 1 < p1/po = 27, con t(Lmax) = 1,615, (T2 = 743 
K;  p1/po = 5,2); h(Lmax) = 0,1852, mentre ottimizzando il 
rendimento, si ottiene: t(hmax) = 1,81, (T2 = 662 K; p1/po = 7,7);  
hmax = 0,2161. 
Per:  T1 = 1500 K; To = 300 K, l’intervallo di valori significativi dei 
parametri: 1 < t < (T1/To)hiehmehichmc, risulta: 
1 < t < 3,26, da cui: 1 < p1/po = 58, con: t(Lmax) = 1,8, (T2 = 830 K; 
p1/po = 7,63); h(Lmax) = 0,237, mentre ottimizzando il rendimento, si 
ottiene: t(hmax) = 2,1, (T2 = 713 K; p1/po = 12,93); hmax = 0,25. 
 
Si ottengono, cioè, rapporti di pressione di ottimizzazione almeno un 
ordine di grandezza inferiori rispetto ai cicli a vapore, nei quali sono ai 
limiti tecnico–economici di impiego, per cui risultando le 
apparecchiature meno sollecitate, è possibile realizzare cicli a 
temperature di picco più elevate. 
 
Impianti di turbina a gas con recupero. 
   
Qualora risulti T3' ≤ T2' è possibile inserire uno scambiatore di 
recupero di parte della potenza termica contenuta nei gas di scarico 
della turbina, altrimenti ceduta all'esterno, per preriscaldare il gas 
compresso, con risparmio di potenza termica primaria e aumento del 
rendimento di conversione del ciclo, (Fig.III°.5.5.3).  
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La funzione risulta monotona crescente con t e verficata per t maggiore 
della soluzione dell'eguaglianza che come intersezione di una retta a 
pendenza positiva con un'iperbole equilatera, ammette una e una sola 
soluzione per t positivo e dotata di senso fisico, (t > 1), essendo la 
funzione, (crescente con t), verificata per: t = 1:  
1 – T1/To < 0. 
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L'introduzione dello scambiatore di calore di recupero comporta 
















mentre la potenza termica spesa, vale: q = cp(T1 – T4)/hb. 
Indicando con: is= cp(T4 – T3')/cp(T2' – T3') = (T4 – T3')/(T2' – T3'), 
l'indice dello scambiatore di recupero, (rapporto fra l'energia termica 
specifica effettivamente scambiata e la massima teoricamente 
recuperabile), si ottiene:  
        T4 = T3' + (T2' – T3')is = T3'(1– is) + T2' is,  












( 1 " is( ) + T1 " T1 " T2( ) hie[ ] is = 
      
  
! 























q(t, is ) =
cp
hb
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Per valori tecnicamente accettabili dei parametri, il valore di 
annullamento della potenza termica ceduta, (e conseguente rendimento 
tendente all'infinito), risulta ancora superiore a quello limite di potenza 
meccanica netta positiva e quindi privo di significato. 
La potenza termica spesa e quindi il rendimento globale dell'impianto 
risultano variabili con i parametri t e l'efficienza dello scambiatore di 
recupero, is: q = q(t, is); h = L/q = h(t, is), per cui i valori ottimali dei 
parametri t e is, ovvero di massimo rendimento globale, nominalmente 
















si riducono in pratica all'ottimizzazione limitata al solo parametro t, 
come radice dell'equazione: dh(t)/dt = 0, ∀ is, in quanto il valore 
ottimale dell'efficienza dello scambiatore di recupero è il massimo 
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realizzabile e in teoria unitario, (ovvero superficie di scambio illimitata), 
risultando il rendimento monotono crescente con la superficie di 
scambio.  
In caso ideale il limite di possibilità di recupero, (T3 = T2), coincide con 













, mentre al di sotto di 
tale valore, per recupero totale, (is = 1), si ha: 
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( , per 
rendimenti parziali unitari, 
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( , per 
rendimenti reali, (< 1), ovvero rendimento comunque decrescente 
all'aumentare del rapporto t per riduzione del salto termico di recupero 
e quindi massimo per t = 1, nel qual caso, (efficienza di recupero 
unitaria: is = 1 e pressioni coincidenti: t = 1), il ciclo, posti tutti i 
rendimenti isoentropici e meccanici unitari, (hb = hic = hie = hme =   
= hmc = 1), diviene di Carnot e infatti quello globale di conversione 
risulta appunto: h = 1 – To/T1. 









, risulta possibile solo il ciclo 
senza recupero con rendimento decrescente dal valore di Carnot al 
limite superiore e viceversa con lavoro massimo al limite inferiore. 





" t " 1, si ha invece possibilità di ciclo con 
recupero con lavoro massimo al limite superiore e rendimento pari a 
quello di Carnot al limite inferiore e decrescente al crescere del rapporto 
t. 
In caso reale i risultati sono quantitativamente alterati, rimanendo 
tuttavia qualitativamente valido il principio che per qualunque valore 
realizzabile dell'efficienza dello scambiatore, (is < 1), all'aumentare di t  
divenendo il recupero comunque sempre meno apprezzabile, (fino ad 
essere impossibile per T3' ≥ T2'), il rapporto di temperatura, (e quindi 
di pressione), di ottimizzazione risulta inferiore a quello relativo 
all'assenza di recupero e decrescente all'aumentare dell'efficienza is, 
con ulteriore possibilità di aumento della temperatura di picco del ciclo. 
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Quantitativamente per valori:  
is = 0,8;  T1 = 1200 K;   To = 300 K;  hi = 0,8;  hm = 0,95; hb = 0,9  
si ottiene: tmax = 1,36, (T2 = 882 K); h(tmax) = 0,25; p1/po = 2,88  
mentre per: T1 = 1500 K; To = 300 K; hi = 0,85; hm = 0,95; hb= 0,9 
si ottiene: tmax = 1,47, (T2 =1.020 K); h(tmax) = 0,326; p1/po= 3,76 
   
Limite di efficienza degli impianti di turbina a gas. 
   
In camera di combustione, valori della temperatura finale dei fumi, 
tecnologicamente ammissibili, escludono il rapporto stechiometrico fra 
aria e combustibile, ma richiedono un sensibile eccesso di aria. 
Pertanto dopo qualunque parziale espansione in turbina, i fumi 
contengono tenori di ossigeno sufficienti a una postcombustione in una 
seconda camera con successiva seconda espansione finale in una 
seconda turbina, ed eventualmente successive. 
In tal caso, (Fig.III°.5.5.4), aumenta la temperatura media di cessione 
del calore al fluido a tutto vantaggio del rendimento di conversione. 
Tuttavia aumenta anche la temperatura di fine espansione, ovvero di 
scarico e pertanto la soluzione appare teoricamente vantaggiosa solo in 
cicli a recupero. 
In fase di compressione, lo schema bistadio, (ed eventualmente 
plurimo), con refrigerazione intermedia dell’aria, riduce il lavoro 
speso, ancora a vantaggio del rendimento globale di conversione. 
Tuttavia riducendosi la temperatura di fine compressione, aumenta la 
potenza termica da cedere in camera di combustione e quindi lo 
schema appare ancora teoricamente vantaggioso solo in cicli a 
recupero. 
Indicando con pic e pie, le pressioni intermedie di compressione ed 
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T6 = To +
T3 " To
hic
1 " isc( ). 






































Posto: dLc/dpic = 0, si ottiene la condizione di minimo lavoro di 
compressione per pressione intermedia media geometrica fra i valori 
estremi:   
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k = t , da cui: 
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( ( ; 
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.     
Il lavoro reso in espansione, risulta: 
  
! 
Le = cp(T1 " T2)hiehme + cp(T4 " T5)hiehme = 
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Posto: dLe/dpie = 0, si ottiene la condizione di massimo lavoro di 
espansione ancora per pressione intermedia media geometrica fra i 
valori estremi:   
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k = t , da cui:  
         
  
! 




















































1 " isc( ) t "1
t
= 0, 




















1 " isc( )
. 
Per valori: T1 = 1200 K; To = 300 K; hic = hie = 0,85;  






















































' = 4,2571. 
Il lavoro specifico netto massimo, risulta: Le – Lc = 252.994,36 J/kg, da 
cui una portata minima: G = 3,9527 kg/s, di fumi/MW di potenza. 
Impiegando scambiatori di calore controcorrente a correnti parallele, 








 = 316,2126 m2/MW. 
 







(T1 " T9) + (T1 " T2)[ ] =
cp
hb
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, risulta, quindi, dipendente 
della variabile t, in funzione della quale è ottimizzabile. 
 
Per: ise = 0,8; hb = 0,9, i massimi valori di rendimento si ottengono per 
ridotti rapporti di compressione rispetto a quelli di massimo lavoro 
specifico, [h(Lmax) = 29,87%], ma superiori rispetto agli schemi a 
recupero a singolo stadio di compressione ed espansione, con: 
 hmax = 33,75 %, per: p1/po= 6,25;                


































' = 2,5, (t = 1,7),  
con: L(hmax) = 218.290,47 J/kg. 
La portata risulta: G = 4,5811 kg/s, di fumi/MW di potenza, che per 








 = 366,488 m2/MW. 
 
In caso ideale, (rendimenti ed efficienze unitari), e di pressione 
intermedia pari alla media geometrica, il lavoro specifico vale:  
  
! 

















ed essendo: dL(t)/dt > 0, ∀ t < T1/To, il lavoro netto, (monotono 
crescente), varia da zero al valore massimo: 
  
! 
L(t) = 2cp T1 " To( )2, al 
variare di t da 1 a T1/To. 
Il calore ceduto risulta: 
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( ( = 
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( , da cui il rendimento:               


























Essendo: dh(t)/dt < 0, ∀ t, il rendimento, (monotono decrescente), varia 
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dal valore massimo, (Carnot), per: t = 1, al valore minimo:  
          
  
! 
h = 1 "
To
T1
, per: t = T1/To. 
La modifica di ciclo comporta comunque un aumento di rendimento, 
risultando la differenza fra i rendimenti con e senza risurriscaldamento 





t t "1( ) > 0, ∀ t > 1. 
 
Qualora sia richiesto di separare le due turbine con diverse velocità 
angolari ottimali, (maggiori per il gruppo di compressione rispetto ai 
generatori elettrici), con potenza generata dalla prima espansione per la 
guida del gruppo di compressione, è possibile variare la pressione 
intermedia di espansione, eguagliando il lavoro di prima espansione al 









































































rinunciando a massimizzare la potenza resa, ovvero intervenire sul 


























senza più gradi di libertà di ottimizzazione. 
 
Al limite di risurriscaldamenti continui in espansione e refrigerazione 
continua in fase di compressione, (ciclo ideale), entrambe le 
trasformazioni tendono all’isoterma a temperatura T1, To, 
rispettivamente, mentre con scambiatore di recupero a efficienza 
unitaria, la temperatura di scarico dei fumi coincide con quella di 
ingresso in camera di combustione, ovvero senza necessità di ulteriori 
riscaldamenti. 
Si ottiene, quindi, un altro schema di ciclo di Carnot a gas, con 
rendimento: 
























= hc.  
 
§ III°.5.6 – COSTO DELL'ENERGIA PRODOTTA. 
 
Il valore attuale netto dell'investimento risulta: 
















( I,  

















.   
 
Impianti di turbina a gas senza recupero. 
 
Supponendo il costo di investimento proporzionale alle dimensioni e 
quindi alla portata di fluido circolante: 
  
! 
I = qoG = qo
P
L(t)


















La funzione tende a infinito per gli zeri delle funzioni: h(t) e L(t), ovvero: 






hiehmehichmc, presentando un solo minimo, 
all’interno di tale intervallo di valori significativi. 
Per gli usuali valori delle grandezze caratteristiche, le condizioni di 
massimo lavoro specifico, (ovvero minimo costo impianto), e massimo 
rendimento, (ovvero minimo costo di esercizio), sono sensibilmente 





hiehmehichmc ,  
per cui in condizioni di ottimizzazione risulta: 
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Impianti di turbina a gas con recupero. 
 
Il costo di investimento è esprimibile come somma dell'impianto senza 
recupero, (Io), e del sistema di recupero stesso, (Ir):  






;  Ir = bo + bS.  
















































risultando in questo caso, la potenza termica di recupero, (e quindi il 
rendimento del sistema), funzione, del rapporto t e dell’efficienza, (is):  
h = h(t, is), con is funzione della superficie dello scambiatore, S, e della 
portata: is = is(G, S), con: G = P/L(t), da cui: is = is(t, S), e quindi:  
h = h (t, is) = h(t, S).     
Poiché la potenza installata e il fattore di carico, (e quindi l’utile 
prodotto), non risultano variabili di ottimizzazione, i valori ottimali dei 
parametri t ed S, si ottengono indifferentemente come radici dei sistemi:   
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o dall'analisi numerica delle funzioni:  
      VAN = VAN(t, S), ovvero: ck = ck(t, S). 
 
Il procedimento può essere scisso nelle due variabili considerando 
separatamente la superficie di scambio, (o efficienza), dello scambiatore 























# (bo + bS), 
avendo considerato lo scambiatore come un'apparecchiatura in 
controcorrente a pendenze parallele di superficie S fra le medesime 
portate, (G), di fluido a pari calore specifico: 




cp(T4 " T # 3 )
cp(T # 2 " T # 3 )
=
T4 " T # 3 







Essendo la portata: G = P/L(t), indipendente dalla superficie in quanto 
il lavoro specifico non varia col recupero, il VAN risulta dipendente 



























































































































































presenta un solo massimo di ottimizzazione del restante parametro t, 
radice della relazione: dVAN(t)/dt = 0. 
La funzione, infatti, contiene un termine di esercizio, (negativo), 
inversamente proporzionale al rendimento e due termini di impianto, 
(negativi), entrambi inversamente proporzionali al lavoro specifico e 






hiehmehichmc, presentando un solo massimo, (il cui segno ne 
identifica le condizioni di massimo utile ovvero minima perdita), 
all’interno di tale intervallo di valori significativi. 
 
La funzione h(t), a ottimizzazione dello scambiatore effettuata, differisce 
dalla relazione valida per lo schema senza recupero solo per termini 
costanti, e parimenti, quindi, presenta un solo massimo. 
 
Infine la funzione ck(t), presenta un solo minimo relativo alle condizioni 
di massimo rendimento, (minimo costo di esercizio), e minimo lavoro 
specifico, (minimo costo impianto), assai prossime fra loro. 
 
§ III°.5.7 – LIMITE DI CONVENIENZA ECONOMICA AL      
      RECUPERO. 
 
Indicando con i pedici o ed r le grandezze riferite agli schemi, 
(ottimizzati), senza e con recupero, la condizione di convenienza al 
























































( , diminuito 
del prevedibile incremento di costo specifico di impianto, (i salti di 
Marco Gentilini – IMPIANTI MECCANICI 
635 
 

























' , risulti maggiore del costo 








La medesima condizione globale si ottiene valutando il risparmio sui 
costi totali attualizzati, (CAo – CAr): 
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A ottimizzazione economica effettuata, fissate le caratteristiche 
dell'impianto e le dimensioni dell'eventuale sezione di recupero, il costo 
globale di investimento può essere espresso con la relazione: I = qP, per 
ogni tipo e taglia di impianto. 
Il costo specifico dell'energia prodotta risulta, quindi: 



















§ III°.5.8 – IMPIANTI MISTI GAS–VAPORE. 
 
In ottemperanza al ciclo ottimo di riferimento, (Carnot), le migliori 
condizioni termodinamiche per la conversione di energia termica in 
energia meccanica, (o elettrica), si ottengono quando il fluido motore 
riceve la potenza termica primaria alla massima temperatura, (in 
pratica quella tecnologicamente ed economicamente realizzabile), e cede 
la potenza termica di scarto alla minima temperatura, (in pratica 
compatibile con quella della sorgente fredda), del sistema. 
Per gli impianti motori a gas, i massimi valori di rendimento globale di 































non troppo elevati, (10 ÷15), con conseguente limitata sollecitazione di 
tutte le sezioni dell'impianto, mentre la camera di combustione risulta 
uno scambiatore a miscela, privo quindi, di pareti intermedie per cui 
pure tenuto conto dei problemi di corrosione della prime schiere di 
palette delle turbine alimentate da gas di scarico, sono ottenibili 
rilevanti temperature di picco, in costante aumento con i progressi 
tecnologici. 
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La potenza termica di scarto invece viene ceduta all'ambiente esterno a 
temperatura piuttosto elevata anche con l'installazione di scambiatori 
di recupero, per cui il rendimento globale di conversione ne risulta 
conseguentemente penalizzato. 
 
Negli impianti a vapore, al contrario, per l'ottenimento di cicli a elevato 
rendimento, è necessario raggiungere pressioni nel generatore superiori 
al centinaio  di  bar, con conseguente elevata sollecitazione di tutte le 
sezioni dell'impianto, mentre lo scambio termico avviene in  corpi a 
superficie, per cui anche se le turbine risultano alimentate da un 
vapore non corrosivo, (acqua), le attuali temperature di picco, risultano 
nettamente inferiori a quelle relative ai cicli a gas e non appaiono 
economicamente aumentabili, per cui i relativi cicli, per grandi potenze, 
sembrano giunti a una ottimizzazione praticamente definitiva, 
(rigenerazione a 6 ÷ 8 spillamenti, uno stadio di risurriscaldamento), 
ovvero una maturità tecnico–economica a livelli di rendimento globale 
di conversione su valori di soglia del 40 ÷ 42%, (con cicli ipercritici e 
numero di spillamenti fino a 12 e temperatura dell'acqua di alimento 
oltre i 300 °C, si giunge a valori di circa il 50%). 
Lo smaltimento della potenza termica di scarto, (condensazione), invece, 
avviene a temperatura costante e alla minima temperatura del sistema, 
ovvero nelle migliori condizioni termodinamiche. 
Un sistema misto gas–vapore, in cui la potenza termica di scarto di un 
impianto motore a gas alimenta la caldaia a recupero della sezione a 
vapore, (Fig.III.5.8.1), realizza pertanto, le migliori condizioni 
termodinamiche ricevendo la potenza termica primaria fino alle 
massime temperature ammissibili per gli impianti a gas e cedendo la 
potenza termica di scarto a temperatura costante e ai valori minimi 
relativi agli impianti a vapore. 
I gas di scarico lasciano il generatore di vapore alle minime temperature 
compatibili con i fenomeni corrosivi dei condotti di uscita ai camini, ai 
medesimi livelli relativi agli schemi a vapore, (95 ÷ 110 °C) 
 
§ III°.5.9 – PRESTAZIONI DEGLI IMPIANTI MISTI GAS–VAPORE. 
 
Per portata unitaria nella sezione a gas, la potenza meccanica e termica 
specifiche, (Lg e Q), risultano, (Fig.III.5.8.1): 
  
! 
































mentre nella sezione a vapore, (senza rigenerazione, risurriscaldamenti 
e a pressione singola nel generatore), indicando con G la portata di 
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vapore generata dalla portata unitaria nella sezione a gas, la potenza 
meccanica, (Lv),  vale: Lv = G(h4 – h5)hihmheha. 
Il bilancio energetico al generatore di vapore, risulta:  













(h4 " h5)hihmheha . 
La potenza specifica totale, (L), e il rendimento globale di conversione 
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Fissate le temperature estreme del ciclo a gas, (To e T1), la pressione di 
aspirazione della sezione di compressione e la temperatura di 
condensazione della sezione a vapore, risultano noti gli stati fisici 0, 6 e, 
(in funzione del parametro t), 1. 
Imposto il titolo in uscita dalla turbina a vapore, risulta determinato lo 
stato fisico 5. 
Dall'analisi del diagramma T – Q del generatore di vapore, 
(Fig.III.5.9.1), essendo: T2 = T1/t = T2(t), si determinano le 
temperature: T7 = T7(t); T4 = T4(t). 
Noto il rendimento rispetto all'isoentropica di espansione del vapore, 
(hi), si determinano, infine, gli stati fisici 4 e 5. 
Pertanto potenza specifica totale, (L), e il rendimento globale di 
conversione dell'impianto misto, (h), risultano dipendenti dal solo 
parametro t, in funzione del quale possono, quindi, essere ottimizzati, 
nel rispetto delle condizioni di effettivo scambio termico al generatore e 
nel campo di validità dei valori di rendimento parziali assunti per le 
singole trasformazioni, ovvero compatibile con un efficiente 
funzionamento dei cicli parziali stessi. 
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Il rendimento globale di conversione di un sistema misto gas–vapore, 
può esprimersi, in generale, con la relazione, (Fig.III.5.9.2): 
       h = hgas + is(hbhmg – hgas)(hvap/hg). 
Negli impianti misti, la rigenerazione nella sezione a vapore, ne 
aumenta il rendimento, (hvap), ma diminuisce l'efficienza, (is), del 
generatore di vapore per aumento della temperatura di ingresso 
dell'acqua di alimento. Indicando con i pedici r e o le grandezze relative 
alla presenza o assenza della sezione di rigenerazione, con fp il 
coefficiente di riduzione di potenza in turbina a vapore per diminuzione 
di portata, (fp < 1), e con Qmax la potenza termica massima cedibile 













Si ottiene, quindi:  
   
  
! 





= fp "1 < 0. 
Pertanto, poichè nell'espressione del rendimento globale del sistema, il 
termine variabile con la rigenerazione è hvapis, la rigenerazione stessa 
risulta energeticamente dannosa per cui la sua adozione è limitata ai 
casi in cui è richiesto un aumento della temperatura dei gas di scarico 
altrimenti al di sotto del limite di rugiada, o vi sia necessità di uno 
scambiatore a miscela con funzione di degasatore. 
Un'opportuna sezione di risurriscaldamento del vapore può combinare 
cicli misti altrimenti incompatibili per i ridotti titoli di vapore allo 
scarico della turbina e permettere maggiori pressioni nella sezione a 
vapore con aumento del corrispondente rendimento.  
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L'analisi del parametro hvapis, in funzione del risurriscaldamento, 
(anche in questo caso l'efficienza dello scambiatore diminuisce), mostra 
l'esistenza di una pressione ottimale di risurriscaldamento che, tramite 
il parametro hvapis stesso, massimizza il rendimento globale, ma di 
quantità praticamente trascurabili. Rispetto ai sistemi a vapore di 
grande taglia ed elevata complicazione impiantistica, (e conseguente 
elevato onere economico), i cicli misti mostrano, quindi, le migliori 
prestazioni con schemi semplici privi di rigenerazione e 
risurriscaldamento e quindi, (tenuto anche conto dei minori oneri di 
installazione specifici degli impianti a gas rispetto a quelli a vapore), con 
minori costi globali di investimento anche a taglie ridotte. 
Anche la potenza termica smaltita al condensatore, (e quindi le 
dimensioni e i costi della relativa sezione), è ridotta rispetto agli schemi 
a solo vapore, mentre pure ridotti risultano i tempi di costruzione e 
avviamento dell'impianto, (2,5 ÷ 3 anni a fronte dei 10 ÷ 12 richiesti per 
la realizzazione di una centrale nucleare e i 4 ÷ 5 per una centrale a 
vapore), con conseguenti minori oneri per interessi finanziari. 
Negli impianti misti gas–vapore possono essere previste alcune 
aggiunte, o apparecchiature ausiliarie allo scopo di ottenere maggiori 
potenze e/o rendimenti. 
La potenza di compressione della sezione a gas, è evidentemente 
decrescente con la temperatura dell'aria ambiente di combustione 
aspirata. Per diminuirne artificialmente il valore è possibile intervenire 
aumentandone l'umidità, (fino a ragionevoli valori dell'ordine dell'85% a 
meno di sistemi più onerosi), tramite immissione di acqua in minute 
gocce.  L'effetto globale è tanto più sensibile quanto maggiore è la 
temperatura e quanto minore è l'umidità dell'aria e in pratica il 
risparmio di potenza, (e quindi l'aumento di potenza netta del gruppo a 
gas), inizia ad essere apprezzabile a temperature di 15°C al di sotto 
delle quali prevale l'aumento delle perdite di carico in aspirazione, (con 
incidenza dell'ordine del 2‰ della potenza netta), e il rendimento ad 
aumentare a partire da temperature di circa 25°C, in quanto con tali 
dispositivi vengono prodotti fumi più freddi e più umidi con 
penalizzazione delle caratteristiche termodinamiche del vapore prodotto 
nella caldaia a recupero e quindi della potenza prodotta dalla relativa 
sezione. 
L'acqua può essere inserita anche con sistemi atomizzatori rendendo 
trascurabile l'aumento delle perdite di carico in aspirazione. 
In ogni caso si ha un intervallo di temperature dell'aria in aspirazione 
nel quale si ottiene un aumento della potenza dell'impianto, ma 
penalizzazione in termini di efficienza. 
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Può essere prevista anche una sezione di postcombustione dei gas di 
scarco della turbina a gas, di tipo discontinuo per compensare le 
variazioni di potenza con la temperatura dell'aria aspirata o variazioni 
di richiesta, ovvero di regime per aumentare la potenza netta del 
gruppo anche se generalmente a scapito del rendimento globale di 
conversione. 
Nel casi di sistemi cogenerativi, infine, la postcombustione permette 
un'ampia flessibilità di generazione combinata. 
La tecnologia delle turbine a gas ha recentemente subito una notevole 
evoluzione passando dai modelli con raffreddamento delle palette ad 
aria, (temperature di picco di 1.300 °C), di crescente sofisticazione fino 
ai limiti, (~ 1.500°C), oltre i quali l'aumento dell'aria di refrigerazione 
porterebbe a una diminuzione del rendimento del sistema, a turbine 
pluristadio con ugelli e palette del rotore realizzate con superleghe 
microfuse a base di nichel e cobalto, con refrigerazione dei primi stadi a 
vapore, (utilmente impiegato per risurriscaldare parte della portata del 
ciclo a vapore), e i successivi ad aria, (l'ultimo stadio non richiede 
generalmente raffreddamento). Corrispondentemente il rendimento dei 
cicli a gas dall'attuale 33 ÷ 35% si sta portando a ridosso di quello dei 
cicli a vapore, (40%), e di conseguenza il rendimento dei cicli combinati 
dal 40 ÷ 45% degli anni passati è attualmente intorno al 50 ÷ 55% con 
prospettiva di raggiungere il 60% a breve termine.  
Tali schemi sono realizzati con turbine a gas pluristadio e ciclo a 
recupero a più livelli di pressione con vapore in uscita dalla sezione di 
alta che rientra nella caldaia a recupero per risurriscaldarsi.  
I cicli misti richiedono, tuttavia, l'impiego di combustibili, (gasolio, 
metano), più pregiati di quelli utilizzabili dai sistemi a caldaia–turbina, 
(olio, carbone), o i prodotti della gassificazione di idrocarburi pesanti 
come residui di raffinazione. 
Pertanto rispetto ai cicli semplici a vapore, gli oneri di esercizio dei cicli 
misti, ridotti per i maggiori valori di rendimento di conversione,  
risultano aggravati dai maggiore costo specifico del combustibile, per 
cui la valutazione economica comparativa dei costi specifici globali 
dell'energia prodotta, non è univocamente definibile se non nell'ambito 
del particolare andamento del prezzo dei combustibili. 
Circa l'impatto ambientale, infine, dati i combustibili puliti impiegati, le 
emissioni di ossidi di zolfo sono praticamente nulle, mentre date le 
temperature di picco la formazione degli ossidi di azoto, (esponenziale 
con la temperatura di fiamma), e di CO riveste particolare rilevanza e ha 
richiesto appropriate tecniche progettuali fino a ottenere camere di 
combustione con emissioni non superiori a 50 mg/Nm3. 
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Nettamente ridotte, invece, risultano le emissioni di CO2, sia per 
l'impiego di gas naturale, (con emissione pari al 75% di quella relativa 
all'impiego di olio combustibile e inferiore al 50% rispetto al carbone a 
parità di energia termica generata), che per l'aumento di rendimento di 
conversione, con valori complessivi dell'ordine di 300÷350 gr/kWh, 
ovvero pari al 30% rispetto alle centrali a carbone e al 50% rispetto alle 
centrali a olio combustibile. 
 
§ III°.5.10 – IMPIANTI MISTI PER LA COPERTURA DI CARICHI 
       VARIABILI. RIPOTENZIAMENTO DELLE CENTRALI. 
 
La potenza elettrica richiesta sulla rete nazionale, (o di aree di sufficienti 
dimensioni), risulta variabile presentando picchi e depressioni ad 
andamento periodico, generalmente giornaliero, non significativamente 
variabile in funzione del periodo dell'anno. 
Poichè l'energia elettrica è sensibilmente pari a quella consumata non 
potendosi accumulare se non in impianti di pompaggio con 
considerevole aggravio di costi, il fabbisogno viene coperto da impianti 
di base a funzionamento continuo per la richiesta costante e da 
impianti di punta per i picchi di consumo. 
Gli impianti a funzionamento continuo e regime di potenza pressochè 
costante impiegati per la richiesta di base, risultano, quindi, le centrali 
termoelettriche a vapore, (a combustibile chimico o nucleare), che a 
fronte di maggiori oneri di investimento, permettono minori costi globali 
dell'energia prodotta per l'elevato rendimento di conversione, mentre 
per le richieste di punta sono preferibili gli impianti a gas per la 
maggiore rapidità di avviamento, facilità di intervento e manutenzione, 
più semplice modulazione dal punto di vista tecnico e, dal punto di 
vista economico, per i minori costi di investimento che, ai bassi fattori di 
carico, assumono maggior rilievo rispetto ai costi di esercizio, (superiori 
per i minori rendimenti di conversione), nell'economia globale di 
produzione. 
Un impianto misto gas–vapore nel quale ai bassi regimi di potenza è in 
funzione la sola sezione a vapore, mentre la sezione a gas viene avviata 
solo per la copertura dei carchi di punta, risulta un accoppiamento che 
non riduce il rendimento globale di conversione a qualunque livello di 
potenza, (altrimenti mediato fra quello dell'impianto a vapore e a gas, 
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A una media centrale termoelettrica con ciclo a rigenerazione con sette 
spillamenti di vapore su scambiatori a superficie più uno al degasatore 
e con uno stadio di risurriscaldamento del vapore, (Fig.III.5.10.1), è 
possibile accoppiare uno stadio a gas semplice, (Fig.III.5.10.2), la cui 
potenza termica di scarto alimenta alcuni degli spillamenti di 
rigenerazione, (nello schema i quattro ad alta temperatura). 
L'analisi numerica dei cicli proposti mostra un aumento del rendimento 
globale all'avvio della sezione a gas nei periodi di punta a dimostrazione 
della validità economica del sistema che si presenta, inoltre, come valida 
alternativa all'installazione di nuove centrali di punta potendo essere 
realizzata come impianto di testa di sistemi già in esercizio, con 






















           
